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Seznam použitého značení: 
 
  [-] součinitel spolehlivosti 
  [mm] osová vzdálenost hřídelů přídavné převodovky 
  [mm] osová vzdálenost vstupu a výstupu 
  [-] součinitel teorie trvanlivosti podle SKF 
  [mm] pracovní osová vzdálenost 
 	 [mm] šířka kol 
 	 [mm] společná šířka zubů kola 
 	 [mm] pracovní šířka zubů kola 
 
 [mm] roztečný průměr 
 
 [mm] průměr hlavové kružnice 
 
 [mm] průměr patní kružnice  
  [-] výpočtový součinitel ložiska 
 ℎ [mm] výška drážky (zubu) 
 ℎ∗  [-] poměrná výška hlavy 
 ℎ∗ [-] poměrná výška paty 
  [-] převodový poměr redukce v kolech 
  [-] převodový poměr přídavného převodu 
  [-] převodový poměr nápravy 
  [-] součinitel statické bezpečnosti 
  [mm] délka drážkování 
  [mm] modul 
  [t] hmotnost připadající na hnané nápravy 
  [mm] normálný modul 
  [mm] modul drážkování 
  [min-1] maximální otáčky na vstupu 
  [-] exponent rovnice trvanlivosti 
  [MPa] tlak působící na bok 1 zubu drážkování 
  [mm] tloušťka zubu na hlavové kružnici 
  [-] součinitel bezpečnosti v ohybu 
  [-] součinitel bezpečnosti v dotyku 
   [mm] dovolený průhyb hřídele pod ozubeným kolem 
  [mm] průhyb hřídele pod kolem 
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 y"#$% '  [mm] maximální průhyb hřídele 
 ( [-] počet zubů 
 ( [-] modul drážkování 
 
 ) [N] základní dynamická únosnost ložiska 
 * [mm] jmenovitý průměr drážkování 
 * [mm] hlavový průměr drážkování na hřídeli 
 *+ [mm] hlavový průměr drážkování na náboji 
 * [mm] střední průměr drážkování 
 , [N] obvodová síla 
 , [N] axiální síla 
 ,- [N] radiální síla 
 ,. [N] tečná síla 
 ,./ [N] směrodatná obvodová síla 
 0 [-] součinitel vnějších dynamických sil 
 0 [-] součinitel přídavných zatížení pro ohyb 
 01 [-] součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů pro ohyb 
 02 [-] součinitel nerovnoměrnosti zatížení po šířce pro ohyb 
 03 [-] součinitel vnitřních dynamických sil pro ohyb 
 0 [-] součinitel přídavných zatížení pro dotyk 
 01 [-] součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů pro dotyk 
 02 [-] součinitel nerovnoměrnosti zatížení po šířce pro dotyk 
 03 [-] součinitel vnitřních dynamických sil pro dotyk 
 45 [108 ot.] základní trvanlivosti ložiska v miliónech cyklů 
 45 [hod] trvanlivosti ložiska v provozních hodinách 
 45> [108 ot.] základní trvanlivosti ložiska dle SKF v miliónech cyklů 
 45> [hod] trvanlivosti ložiska dle SKF v provozních hodinách 
 ? [Nm] maximální zatížení na vstupu 
 ?  [Nm] adhezní moment 
 ?  [Nm] krouticí moment 
 MA"#$%'  [Nm] maximální ohybový moment 
 B [N] ekvivalentní dynamické zatížení ložiska 
 BC [kN] mezní únavové zatížení ložiska 
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 R#% ' [N] reakce v podpoře A 
 RG% ' [N] reakce v podpoře B 
 H IJ [m] dynamický poloměr kola 
 HK [MPa] napětí na mezi kluzu 
 H> [MPa] napětí na mezi pevnosti 
 L [-] součinitel axiálního zatížení 
 L [-] součinitel tvaru zubu 
 L  [-] součinitel koncentrace napětí 
 L2 [-] součinitel sklonu zubu 
 MN [-] součinitel mechanických vlastností materiálu 
 M [-] součinitel tvaru spoluzabírajících kol 
 M2 [-] součinitel vlivu sklonu zubů 
 MO [-] součinitel součtové délky dotykových křivek boků zubů 
 
 P [°] úhel profilu 
 R [°] úhel sklonu zubu 
 γ ['] úhel naklopení hřídele 
 γ  ['] dovolené naklopení hřídele 
 T1 [-] součinitel trvání záběru profilu 
 T2 [-] součinitel trvání záběru kroku 
 UV  [-] součinitel znečištění maziva 
 W [-] měrný skluz na hlavě zubu 
 W [-] měrný skluz na patě zubu 
 X [-] viskózní poměr maziva 
 Y [mm. s\+] skutečná provozní viskozita maziva 
 Y [mm. s\+] viskozita, při které olej ještě zajišťuje správné mazání 
 ]∗  [-] poměrný rádius paty 
 ^5 [MPa] napětí v ohybu 
 ^_> [MPa] mez únavy pro ohyb 
 ^5 [MPa] napětí v dotyku 
 ^_> [MPa] mez únavy pro dotyk 
 ^ [MPa] redukované napětí (dle metody HMH) 
 ` [-] součinitel adheze 
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1. Úvod 
 
 Redukce, známá také jako přídavná převodovka či sestupný převod, se používá u 
nákladních automobilů a taktéž u stavebních strojů a traktorů. Používá se pro zvýšení tažné 
síly např. v těžkém terénu či prudkém stoupání a pro rozdělení krouticího momentu mezi 
přední a zadní nápravy.  
 Tyto redukce jsou obvykle dvojstupňové, kdy při běžné jízdě je zařazen tzv. silniční 
převod (obvykle cca 1:1) a při jízdě v terénu či prudkém stoupání je zařazen terénní převod 
(cca 2:1). Pro speciální aplikace, kde je potřeba vysokých otáček při velmi pomalé jízdě 
(např. zametače vozovky a další komunální technika), mohou být vozidla vybaveny 
vícestupňovou redukcí, tzv. plazivý převod. Redukce je uložena za hlavní převodovkou, 
odkud je krouticí momentu rozveden k jednotlivým hnacím nápravám, případně k 
pomocným pohonům. 
 
1.1. Koncepce podvozku TATRA 
 
 Principem koncepce podvozku je použití centrální nosné roury a náprav s nezávisle 
zavěšenými výkyvnými polonápravami. Centrální nosná roura je spojena s příčníky, ke 
kterým je přišroubován svařovaný rám. Celek tvoří extrémně tuhou konstrukci, která je 
oproti klasické rámové konstrukci s pevnými nápravami mnohem odolnější vůči ohybu a 
krutu a tím je zajištěna minimalizace namáhání namontovaných nástaveb, jejichž 
konstrukce pak může být jednodušší a lehčí.  
 
Obr. 1.1 - Koncepce podvozku TATRA [20] 
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Díky unikátní konstrukci nosné roury je hnací trakt realizován hřídeli uloženými 
v centrální nosné rouře a je tak chráně proti vnějším vlivům. V centrální rouře jsou 
umístěny i mezinápravové diferenciály. K přenosu výkonu z převodovky do centrální roury 
slouží přídavný převod. 
 Mezi nejčastěji používané převodovky u vozidel TATRA patří mechanicky, 
manuálně ovládané převodovky TATRA, které jsou přímo montovány na skříň přídavného 
převodu a jsou tak integrovanou součástí podvozku. TATRA ovšem ke svým vozidlům 
nabízí převodovky od jiných výrobců, které jsou plně automatické. Jedná se například o 
převodovku amerického výrobce, kde výhodou této převodovky je to, že se montuje přímo 
na nosnou rouru. Vyžaduje ovšem složité propojení s měničem namontovaným na motoru 
a nevýhodou je také její vysoká hmotnost.  
 Proto TATRA také nabízí vozidla s automatickou převodovkou americké firmy 
Allison, která se montuje přímo na motor a krouticí moment z převodovky do přídavného 
převodu je přenášen pomocí kloubového hřídele. Ovšem při použité převodovek firmy 
Allison, a nově také pro mechanické převodovky firmy ZF, bylo nutno vyvinout zcela 
nové přídavné převody s větší osovou vzdáleností vstupu a výstupu, která je větší proti 
standardním přídavným převodům pro převodovky TATRA - ta činí 305 [mm], kdežto pro 
nové verze je tato vzdálenost 475 [mm] až. 550 [mm]. 
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1.2. Přídavný převod TATRA 
 
 Přídavný převod je uložena za hlavní převodovkou a je spojena s centrální nosnou 
rourou, ve které je krouticí momentu rozveden pomocí hřídelů a diferenciálů do přední a 
zadní nápravy. Poměr rozdělování hnacího momentu mezi přední a zadní nápravy bývá 
závislý na hmotnosti připadající na přední a zadní nápravy vozidla. Pro aplikace s 
rovnoměrným zatížením náprav se používají děliče s poměrem 1:1. Důležitým faktorem 
volby dělícího poměru je počet hnacích náprav. 
 
Obr. 1.3 - Přídavný převod s převodovkou společnosti TATRA [20] 
 
 Vícestupňové přídavné převodovky existují ve dvou provedení, a to s přímým 
řazením označovány jako TRK (Tatra Reduktion Klauenkupplung), a s řazením se 
synchronizací - TRS (Tatra Reduktion Synchron). Pokud je převodovka řazena za jízdy, je 
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1.3. Přídavné převody jiných výrobců nákladních automobilů 
 
 Přídavné převody jsou stejným způsobem jako u TATRY spojeny pomocí 
kloubového hřídele s převodovkou, která je namontována na motor. Krouticí moment je 
přiváděn od převodovky na vstup přídavného převodu, odkud je následně přenášen buďto 
silničním či terénním převodem na přední a zadní nápravy. Při běžné jízdě po silnici je 
zařazen tzv. silniční převod (obvykle cca 1:1), při jízdě v terénu je zařazen tzv. terénní 
převod (cca 2:1). 
 V této kapitole jsou uvedeny některé příklady společností, které používají přídavné 
převody ve svých nákladních automobilech, a to např. MAN, IVECO a Mercedes-Benz. 
 
 Nákladní automobily MAN typu TGS jsou vybaveny přídavnou dvoustupňovou 
převodovkou. Tyto vozidla slouží na stavbách pro přepravu těžkých nákladů případně i v 
místní distribuční dopravě. 
 
Obr. 1.4 - Přídavný dvoustupňový převod společnosti MAN [21] 
 
 Existují dvě základní varianty přídavných převodů MAN: 
• s řízeným výstupem momentu na přední nápravu: zadní náprava je trvale poháněná, 
tok hnacího momentu na přední nápravu lze vypnout pneumaticky 
• s trvalým přenosem momentu na přední nápravu: přední i zadní náprava je trvale 
poháněna 
 V současné době se používají přídavné převody MAN G102/G103, G172/G173, 
G252/G253, viz obrázek 1.5. 
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Obr. 1.5 - Typy přídavných převodů společnosti MAN [21] 
 
 Dalším příkladem je přídavný převody používaný v nákladních automobilech 
společnosti IVECO, jako například automobil typu Trakker. Ten lze vidět na obrázku 1.6. 
 
 
Obr. 1.6 - Přídavný převod společnosti IVECO 
 
 A přídavný převod používaný v nákladních automobilech společnosti Mercedes-
Benz. Ten lze vidět na obrázku 1.7. 
 
 
Obr. 1.7 - Přídavný převod společnosti M-B 
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2. Popis a cíle diplomové práce 
 
 Cílem této práce je navrhnout tříhřídelovou jednostupňovou přídavnou převodovku 
pro nákladní automobil pro 4 varianty převodových poměrů (0,75; 0,95; 1,30 a 1,50) s 
použitím stávajícího odlitku skříně. Dále bude provedena pevnostní kontrola hřídele a 
drážkování a poté bude proveden návrh a výpočet životnosti ložisek. 
 
Zadané parametry: 
• Převodový poměr přídavného převodu:  = (0,75;  0,95;  1,30 a 1,50)  − 
• Osová vzdálenost vstupního a výstupního hřídele:  = 480  
• Maximální zatížení na vstupu:   = 32 000  
• Maximální otáčky na vstupu:   = 2 200  ! 
• Hmotnost vozidla připadající na hnané nápravy: "#$ = 41 % 
• Převodový poměr nápravy:  = 3,385 − 
 
Cíle diplomové práce: 
• Geometrický a pevnostní výpočet ozubených kol 
• Pevnostní kontrola hřídelů 
• Pevnostní kontrola drážkování 
• Návrh a výpočet životnosti ložisek 
 
 
Obr. 2.1 - Schéma přídavného převodu 
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3. Rozbor řešení diplomové práce 
 
 Úkolem této diplomové práce je navrhnout 4 varianty přídavného převodu s 
použitím stávajícího odlitku skříně pokud možno s co nejmenšími zásahy do jejího 
konstrukčního řešení. Důvod pro návrh a výpočet více variant přídavného převodu 
(rozdílné převodové poměry −, rozdílná osová vzdálenost   ), je možnost 
použít tyto varianty přídavného převodu pro více typů nákladních automobilů. Od 
nákladních automobilů používaných pro civilní sektor (vozidla používána při práci v 
terénu či na silnici) až po vojenský sektor. 
 
 Velikost ozubených kol bude tedy nutné volit s ohledem na uspořádání vnitřního 
prostoru převodové skříně. Musí být dodržena minimální bezpečná vzdálenost ozubeného 
kola od skříně, což je 5 . Dalším 
problémem je to, že je nutno ozubená 
kola dostat při montáži do skříně. V tomto 
případě je skříň dělená což není tak 
omezující jako tomu bylo u starších typů 
přídavných převodů kde skříň byla 
nedělená a bylo nutné dostat ozubené kola 
otvory pro ložiska. 
 
 Dále je nutné, aby osová 
vzdálenost vstupního a výstupního hřídele 
přídavného převodu byla stejná pro 
všechny 4 varianty, tzn.  = 480  
a nakonec je vhodné, aby ozubená kola 3 
a 4 druhého soukolí (34) bylo pro 




   Obr. 3.1 - Schéma skříně přídavného  
    převodu s omezujícími podmínkami 
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4.  Výpočet adhezního omezení 
 
 Jelikož existuje možnost, že hnací moment motoru je vyšší než-li dokážou kola 
nákladního automobilu přenést, je potřeba tuto skutečnost ověřit výpočtem adhezního 
momentu na hnacím hřídeli přídavné převodovky, který vypočítáme dle vztahu (4.1).  
 Aby bylo možné porovnávat adhezní moment se vstupním momentem, je nutno 
znát převodový poměr nápravy   − a redukce v kolech   −. TATRA nabízí 3 
základní typy náprav dle převodového poměru, bez redukcí v kolech: 3,385x1 a s 
redukcemi v kolech: 2,714x2,333 a 3,385x2,333. V tomto případě se jedná o typ nápravy 
bez redukcí v kolech - převodový poměr 3,385x1. 
 Dynamický poloměr kola se pohybuje v rozmezí (0,517 … 0,646) . Při výpočtu 
adhezního momentu bude použita nejmenší hodnota dynamického poloměru kola 
 
 
kde: "#$ = 41 % ...hmotnost vozidla připadající na hnané nápravy ()*+ = 0,517  ...dynam. poloměr kola; zvolen na základě [14] , = 0,8 − ...součinitel adheze; zvolen na základě [14]  - = (0,75; 0,95; 1,30; 1,50)  − ...převodový poměr přídavné převodovky  = 3,385  − ...převodový poměr nápravy  = 1 − ...převodový poměr redukce v kolech 
 
 Tab. 4.1 - Výpočet adhezního omezení 
Převodový 
poměr redukce  - − 
Adhezní monet na 
hnacím hřídeli . -"#$ 
0,75 65 526 
0,95 51 731 
1,30 37 803 




. -"#$ = 9,81 ∙ "#$ ∙ ()*+ ∙ , - ∙  ∙    (4.1) 
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Pro všechny převodové poměry přídavného převodu podle tabulky 4.1 platí: 
 
 Byla provedena kontrola zda-li dokážou hnaná kola nákladního automobilu přenést 
hnací moment motoru pro všechny převodové poměry přídavných převodů. Výsledky této 
kontroly pro všechny varianty převodových poměrů jsou v tabulce 4.1. Při této kontrole 
bylo zjištěno, že jsou schopna přenést hnací moment motoru, tzn. pro další výpočty 
používáme maximální hnací moment na vstupu přídavné převodovky. 
 
 Ovšem výsledná hodnota adhezního momentu závisí na počtu náprav, typu náprav 
(3 zákl. typy) a hmotnosti připadající na hnané nápravy. Tzn. bude-li se jednat o nákladní 
vozidlo s nápravami 8x8, tak hmotnost připadající na nápravy je (9 + 9 + 15 + 15) %. 
Při stálém pohonu 8x8 se tedy dosazuje 48 %. Bude-li ovšem možnost u 8x8 vypnout 
pohon předních náprav, pak hmotnost připadající na hnané nápravy je pouze (15 +15 %, tzn. pouze 30 %. Nastane tedy opačný případ, kdy adhezní moment bude menší než 





. -"#$ >    (4.2) 
 
VŠB-TU Ostrava, Fakulta strojní                                                   
Katedra částí a mechanismů strojů                                                                             Bc. Michal Nagy   
 
- 20 - 
5. Geometrie ozubení 
 
 Při samotném řešení přídavné převodovky pro zadané varianty převodových 
poměrů  -  −, bylo hlavním kritériem dodržet osovou vzdálenost vstupního a výstupního 
hřídele  = 480  při použití stávajícího odlitku skříně. Dále bylo vhodné zachovat 
druhé soukolí pro všechny zadané varianty převodových poměrů, tzn. v závislosti na 
celkovém převodovém poměru přídavného převodu by se měnilo u všech variant pouze 
první soukolí. Zjednodušila by se tak výroba a nebyla by potřeba vyrábět několik druhů 
ozubených kol a hřídelů. 
 
5.1. Volba počtů zubů 
 
 Počty zubů jednotlivých ozubených kol byly zvoleny pro dosažení následujících 
parametrů: 
• převodový poměr přídavného převodu:  - = (0,75; 0,95; 1,30; 1,50)  ± 2% 
• součinitel trvání záběru kroku: 45 ≥ 1 
 
 Převodový poměr můžeme ovlivnit pouze počtem zubů 7 -  −. Součinitel trvání 
záběru kroku lze ovlivnit dle vztahu (5.1) změnou modulu 8  , společnou šířku kol 9:   a změnou úhlu ; °.  
 
 
 Ovšem se zvyšováním úhlu ; ° dochází ke změně osové vzdálenosti, velikosti 
měrných skluzů a změně velikosti axiálních sil. Dále se snažíme, aby součinitel trvání 
záběru kroku 45 − byl 45 = (1,1 … 1,2)−.  
 Modul 8  je dán nástrojem na základě odborné konzultace v TATRA a.s. 
[14]. Šířka 9:  je omezena vnitřním uspořádáním převodové skříně. Je tedy nutné 
najít vhodnou kombinaci těchto parametrů pro dosažení optimálního výsledku. 
 Při volbě počtu zubů bylo nutné dávat si pozor na velikost ozubených kol, tzn. bylo 
nutné zvolit optimální počet zubů tak, aby kolo nebylo příliš velké a nedocházelo ke kolizi 
kola se skříní přídavného převodu. 
  
45 = 9: ∙ sin ;@ ∙ 8  − (5.1) 
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 Důvodem vypracování více variant je snaha zmenšit ozubené kola (volba menších 
počtů zubů 7 −), zmenšit osové vzdálenosti soukolí 12 a 34, !A   a BC .  
 Při dodržení všech výše zmíněných kritérií se nám nabízejí 3 řešení. Tyto varianty a 
jejich parametry jsou uvedeny v tabulce 5.1.  
 Po odborné konzultaci [14] byla jako nejvhodnější zvolena varianta I. Na obrázku 
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5.2. Výpočet geometrie ozubení 
 
 Při výpočtu geometrie ozubení vycházíme ze základního profilu, a ten je dán 
geometrií nástroje. Po odborné konzultaci [14] byl použit nástroj, který společnost TATRA 
a.s. má k dispozici. Parametry profilu jsou: 
 
• Modul:  = 5  
• Úhel záběru profilu: H = 20 ° 
• Poměrná výška hlavy: ℎ"∗ = 1,4 − 
• Poměrná výška paty: ℎK∗ = 1,74 − 
• Poměrný rádius paty: LK∗ = 0,38 − 
 
     
Obr. 5.2 - Schéma základního profilu 
 
 Výpočet geometrie ozubení pro všechny varianty převodových poměrů byl 
proveden pomocí programu Geometrie [28] a kompletní výstupy výpočtu geometrie všech 
soukolí jsou obsaženy v příloze 1-5. Soukolí 34 je pro všechny varianty převodových 
poměrů stejné. Přehled základních údajů geometrie ozubení pro jednotlivé varianty 




































































































































































Tab. 5.2 - Základní údaje geometrie ozubení pro všechny varianty přídavných převodů 



































































































































Úhel sklonu zubů 
Jednotková korekce 
Průměr patní kružnice 
Průměr hlavové kružnice 
Šířka kola 
Společná šířka kol 
Osová vzdálenost pracovní 
Tloušťka zubu na hlavové 
kružnici 
Měrný skluz na patě zubu 
Měrný skluz na hlavě zubu 
Součinitel trvání záběru 
profilu 
Součinitel trvání záběru 
krokem 
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6. Pevnostní kontrola ozubení 
 
 Pevnostní kontrola ozubení se provádí pro ověřování bezpečnosti v ohybu a dotyku 
a pro kontrolu únosnosti na ohyb a dotyk. Norma ČSN 01 4686 neumožňuje kontrolu 
soukolí s prodlouženým trváním záběru 4S ≥ 2. Tyto požadavky respektuje norma ISO 
6336 nebo norma DIN 3990 - část 41, která je určena pro automobilový průmysl. 
 Únosnost soukolí přídavných převodů se zjednodušeně hodnotí z hlediska 
namáhání v dotyku (Hertzův tlak) a v ohybu zjednodušeným postupem.  
 Soukolí HCR, které se vyznačuje trváním záběru profilu 4S ≥ 2, bude tedy 
dimenzováno podle metody B pomocí normy [15]. 
 
 Pří výpočtu napětí v ohybu podle metody B uvažuje, že působiště síly je ve vnějším 
bodě osamělého záběru - E (viz obrázek 6.1). Napětí v ohybu TUVW podle metody B 
se pak vypočítá pomocí vztahu (6.1) a bezpečnost v ohybu k mezi únavy QU − pomocí 
vztahu (6.2). 
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Napětí v ohybu bez uvažování přídavných sil: 
 
 
Bezpečnost v ohybu k mezi únavy TUX-YW: 
 
 
 Při zjednodušeném výpočtu únosnosti ozubení přídavných převodů uvažuje, že za 




Z[V = 2000 ∙ FO    ...směrodatná obvodová síla F    ...krouticí moment O   ...roztečný průměr 9U    ...pracovní šířka zubů kola pro výpočet na ohyb 8   ...normálný modul \U   − ...součinitel tvaru zubu \]   − ...součinitel koncentrace napětí \5   − ...součinitel sklonu zubu 
^  − ...součinitel vnějších dynamických sil 
U^_ − ...součinitel vnitřních dynamických sil pro ohyb 
U^5  − ...součinitel nerovnoměrnosti zatížení po šířce pro ohyb 









TUV = Z[V9U ∙ 8 ∙ \U ∙ \] ∙ \5  W (6.1) 
QU = TUX-YTUV  − (6.2) 
U^ = ^ ∙ U^_ ∙ U^5 ∙ U^S = 1 − (6.3) 
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 Výpočet napětí v dotyku T.VW (Hertzova tlaku) se vypočte ze vztahu (6.4) a 
bezpečnost v dotyku k mezi únavy Q.− pomocí vztahu (6.5). 
 
Napětí v dotyku bez uvažování přídavných sil: 
 
 
Bezpečnost v dotyku k mezi únavy T.X-YW: 
 
 
 Při zjednodušeném výpočtu únosnosti ozubení přídavných převodů uvažuje, že za 
součinitele přídavných zatížení pro dotyk dosazujeme: 
 
 
kde: `.   − ...součinitel tvaru spoluzabírajících kol `a   − ...součinitel mechanických vlastností materiálu `b   − ...součinitel součtové délky dotykových křivek boků zubů 
5`   − ...součinitel vlivu sklonu zubů ^._ − ...součinitel vnitřních dynamických sil pro dotyk ^.5  − ...součinitel nerovnoměrnosti zatížení po šířce pro dotyk ^.S  − ...součinitel podílu zatížení jednotlivých zubů pro dotyk 
 
  
T.V = `. ∙ `a ∙ `b ∙ 5` ∙ c Z[VO ∙ 9 ∙  + 1  W (6.4) 
Q. = T.X-YT.V  − (6.5) 
^. = ^ ∙ ^._ ∙ ^.5 ∙ ^.S = 1 − (6.6) 
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6.1. Určení zatížení 
 
 Pro pevnostní kontrolu ozubení je uvažován maximální krouticí moment vstupující 
do přídavné převodovky, tj.  = .! = 32 000 . Pevnostní kontrola bude 
provedena pomocí programu ČSNw [29], u něhož je nutno zadávat krouticí moment na 
malém kole (pastorku), respektive hřídeli. Proto je nutno dopočítat hodnoty krouticího 
momentu pro jednotlivé kola/hřídele - rovnice (6.7) a (6.8). Jsou zanedbány účinnosti a 





 Tab. 6.1 - Hodnoty krouticích momentů  − .!  .A  .B  
0,75 
32 000 
22 600 24 400 
0,95 28 100 30 300 
1,30 38 100 41 100 
1,50 43 500 46 900 
 
  
.A = .! ∙ 7A7!   (6.7) 
.B = .A ∙ 7C7B  (6.8) 
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6.2.  Materiálové hodnoty 
 
 Pro výrobu ozubených kol se v naprosté většině používá materiál 14 220.4 
(cementovaný a kalený). Ekvivalentním materiálem dle normy DIN 3990 je materiál 
16MnCr5.  
 Na obrázku 6.2 a 6.3 jsou uvedeny W-křivky převzaty z normy DIN 3990 [16], z 




Obr. 6.2 - W-křivka materiálu 16MnCr5 pro ohyb [16] 
 
   
Obr. 6.3 - W-křivka materiálu 16MnCr5 pro dotyk [16] 
 
 Pro materiál 16MnCr5 je při pravděpodobnosti poruchy 1% mez únavy pro ohyb TUX-Y = 920 W, a mez únavy pro dotyk  T.X-Y = 1500 W. 
  
VŠB-TU Ostrava, Fakulta strojní                                                   
Katedra částí a mechanismů strojů                                                                             Bc. Michal Nagy   
 
- 30 - 
6.3. Vlastní pevnostní kontrola ozubení 
 
 Pevnostní kontrola ozubení byla provedena pomocí programu ČSNw [29], který 
umožňuje výpočet metodou B a C dle normy DIN 3990, tzn. lze s ním provádět kontrolu 
nestandardního ozubení se součinitelem trvání záběru profilu 4S ≥ 2. Výpočet byl 
proveden metodou B, a výsledky zjednodušeného výpočtu jsou uvedeny v tabulce 6.2. 
Kompletní výstup z programu ČSNw [29] pro jednotlivá soukolí lze nalézt v příloze 6 - 12. 
 Ozubená kola jsou dimenzována v oblasti časované pevnosti, což je pro přídavné 
převody běžnou praxí. Při provozu a následném rozboru poruch přídavných převodů ve 
vozidlech TATRA bylo zjištěno, že pro dosažení životnosti alespoň 250 000 km v 
těžkých terénních podmínkách je nutno volit bezpečnost: 
 
• v ohybu QU ≥ 0,45  dle [8] 
• v dotyku Q. ≥ 0,4  dle [8] 
 
 Z výsledků pevnostní kontroly ozubení vyplývá, viz tabulka 6.2, že ozubená kola 
pro všechny varianty převodových poměrů přídavného převodu vyhovují, tzn. výsledná 
bezpečnost je vyšší než bezpečnost dovolená. 
 
 
Obr. 6.4 - Zjednodušený pevnostní výpočet ozubení  




































































































































































   

























































































































VŠB-TU Ostrava, Fakulta strojní                                                   
Katedra částí a mechanismů strojů                                                                             Bc. Michal Nagy   
 
- 32 - 
7. Kontrola hřídelů 
 
7.1. Silové působení ozubených kol na hřídel a ložiska 
 
 Pro výpočet silového působení ozubených kol se vychází z působení osamělých sil. 
Spojité silové zatížení působící podél dotykových přímek se nahrazuje osamělými silami, 
které působí ve vybraném bodě na záběrové úsečce ve středu společné šířky kol.  
 
 Vznikají tam tyto síly:  
 
• tečná síla: 
 
• radiální síla: 
  
• axiální síla: 
 
 
 Na obrázku 7.1 je schéma sil vznikajících v ozubení. Toto schéma je pro všechny 
varianty převodových poměrů stejné.  
 Přehled sil pro všechny varianty převodových poměrů je uveden v tabulce 7.1. 
Přehled vstupních momentů je uveden v kapitole 6.3 v tabulce 6.2. 
 
 Tab. 7.1 - Přehled sil vznikajících v ozubení 
 
 0,75 0,95 1,30 1,50 
Soukolí 12 
Z[! = Z[A  227 860 251 110 292 960 315 500 Zi! = ZiA   86 280 95 080 110 930 119 470 Z"! = Z"A  65 340 72 010 84 010 90 470 
Soukolí 34 
Z[B = Z[C  166 530 207 710 281 730 321 580 ZiB = ZiC   63 060 78 650 106 680 121 770 Z"B = Z"C  47 760 59 560 80 790 92 220 
Z[ = 2 ∙ O   (7.1) 
Zi = Z[ ∙ %jH8MkQ;   (7.2) 
Z" = Z[ ∙ %j;  (7.3) 
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Obr. 7.1 - Schéma sil vznikajících v ozubení 
 
 Z důvodu vyosení druhého (předlohového) hřídele, kdy tečné a radiální síly působí 
na hřídel v rozdílných rovinách, je nutné tyto tečné a radiální síly sklopit do dvou 
navzájem kolmých rovin, x-y. Na obrázku 7.2 lze vidět schéma sklápění sil. 
 
• sklopená tečná síla (soukolí 12): 
 
• sklopená tečná síla (soukolí 34): 
 
• sklopená radiální síla (soukolí 12): 
 
• sklopená radiální síla (soukolí 34): 
 
    Obr. 7.2 - Schéma sklápění sil 
Z′[!A = Z[!A ∙ MkQ24°  (7.4) 
Z′[BC = Z[BC ∙ MkQ20°  (7.5) 
Z′i!A = Zi!A ∙ MkQ24°  (7.6) 
Z′iBC = ZiBC ∙ MkQ20°  (7.7) 
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 Přehled sil po sklopení pro všechny varianty převodových poměrů je uveden v 
tabulce 7.2. 
 
 Tab. 7.2 - Přehled sil po sklopení 
 
 0,75 0,95 1,30 1,50 
Soukolí 12 
Z′[! = Z′[A   208 160 229 400 267 632 288 224 Z′i! = Z′iA   78 821 86 860 101 340 109 141 
Soukolí 34 
Z′[B = Z′[C   156 487 195 184 264 740 302 186 Z′iB = Z′iC   59 257 73 907 100 246 114 426 
 
 
7.2. Kontrola statické bezpečnosti hřídelů 
 
 Kontrola statické bezpečnosti spočívá ve stanovení bezpečnosti oproti plastické 
deformaci. Jedná se o výpočtový mezní stav, kterého je dosaženo tehdy, bude-li se hodnota 
maximálního napětí v kterémkoliv místě  rovnat hodnotě napětí na mezi kluzu. 
 Proto je v praxi obvyklé, že oproti výše zmíněnému meznímu stavu musí být 
prokázána jistá bezpečnost. Podle literatury [3] lze minimální hodnoty bezpečnosti volit 
přibližně v závislosti na charakteristice plastičnosti materiálu (m (Y⁄ .  
 
Výpočet součinitele statické bezpečnosti je tedy dán vztahem (7.8) 
 
 Jelikož je materiál pro všechny hřídele stejný, jedná se o materiál 14 220.4 
(cementovaný a kalený) jehož mechanické vlastnosti jsou shrnuty v tabulce 7.3, a 
vzhledem k charakteristice plastičnosti daného materiálu, volíme podle [3] dovolenou míru 
bezpečnosti (1,4...1,8). Napětí na mezi pevnosti volíme (Y = 800 W. 
 
          Tab. 7.3 - Mech. vlastnosti materiálu 14220.4 
napětí na mezi pevnosti (Y W (800...1 000) 




p] = (mTqr − (7.8) 
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7.3. Kontrola statické bezpečnosti hnacího hřídele - H1 
 
 Hnací hřídel je namáhán krouticím momentem a silami, které vznikají v ozubení. 
Výpočet a velikost těchto sil je uveden v kapitole 7.1. Pro výpočet reakcí, určení velikosti 
ohybových momentů, velikosti průhybu a velikosti redukovaného napětí dle metody HMH, 
byl použit program Hřídel [30]. Tento program nám taktéž vykreslil průběhy těchto 
veličin. Tyto průběhy lze vidět na obrázku 7.3.  
 Průběhy hnacího hřídele pro všechny varianty jsou si dosti podobné, liší se pouze 
ve velikosti hodnot. Je to z toho důvodu, že hřídel H1 je až na pár drobných detailů stejný 
pro všechny varianty. 
 
 
Obr. 7.3 - Průběhy zatížení hnacího hřídele H1 
VŠB-TU Ostrava, Fakulta strojní                                                   
Katedra částí a mechanismů strojů                                                                             Bc. Michal Nagy   
 
- 36 - 
 V tabulce 7.4 jsou uvedeny hodnoty posouvajících sil, nebo-li hodnoty reakcí v 
podporách A a B, kde tyto hodnoty budou v dalších kapitolách použity pro výpočet 
trvanlivosti ložisek. V této tabulce najdeme dále maximální ohybový moment, maximální 
redukované napětí (dle metody HMH), maximální průhyb hřídele a průhyb hřídele pod 
ozubeným kolem.  
 




 Tab. 7.4 - Vybrané hodnoty pro hnací hřídel - H1 
Hnací hřídel - H1 0,75 0,95 1,30 1,50 
Reakce v podpoře A Rtu!  159 600 176 500 207 000 223 500 
Reakce v podpoře B Rvu!  74 470 79 410 88 480 93 430 
Max. ohybový moment Mxytzu!   13 220 14 100 15 710 16 590 
Max. redukované napětí T.. W 330 331 332 333 
Průhyb pod kolem 1 {!   0,0426 0,0458  0,0518  0,0550 
Max. průhyb yytzu!   0,0926 0,1001 0,1138 0,1212 
Statická bezpečnost p].!− 1,818 1,813 1,807 1,802 
 
 
 Výsledný součinitel statické bezpečnosti pro hnací hřídel H1 se určí pomocí vztahu 
(7.9) pro všechny varianty převodových poměrů. Výsledky této kontroly jsou uvedeny v 
tabulce 7.4.  
 Při porovnávání dovolené míry bezpečnosti, kde dle [3] je dovolená míra 
bezpečnosti (1,4...1,8), a součinitele statické bezpečnosti pro hnací hřídel, nám hřídele pro 








p].! = (mTqr}} − (7.9) 
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7.4. Kontrola statické bezpečnosti předlohového hřídele - H2 
 
 Předlohový hřídel je namáhán krouticím momentem a silami, které vznikají v 
ozubení. Výpočet a velikost těchto sil je uveden v kapitole 7.1. Pro výpočet reakcí, určení 
velikosti ohybových momentů, velikosti průhybu a velikosti redukovaného napětí dle 
metody HMH, byl použit program Hřídel [30]. Tento program nám taktéž vykreslil 
průběhy těchto veličin. Tyto průběhy lze vidět na obrázku 7.4.  
 Průběhy předlohového hřídele pro všechny varianty jsou si dosti podobné, liší se 
pouze ve velikosti hodnot. Je to z toho důvodu, že hřídel H2 je až na pár drobných detailů 
stejný pro všechny varianty. 
 
  
Obr. 7.4 - Průběhy zatížení předlohového hřídele H2 
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 V tabulce 7.5 jsou uvedeny hodnoty posouvajících sil, nebo-li hodnoty reakcí v 
podporách A a B, kde tyto hodnoty budou v dalších kapitolách použity pro výpočet 
trvanlivosti ložisek. V této tabulce najdeme dále maximální ohybový moment, maximální 
redukované napětí (dle metody HMH), maximální průhyb hřídele a průhyb hřídele pod 
ozubenými koly.  
 




 Tab. 7.5 - Vybrané hodnoty pro předlohový hřídel - H2 
Předlohový hřídel - H2 0,75 0,95 1,30 1,50 
Reakce v podpoře A RtuA  203 200 228 000 272 700 296 900 
Reakce v podpoře B RvuA  203 700 242 600 312 700 350 500 
Max. ohybový moment MxytzuA   15 780 15 810 21 170 23 050 
Max. redukované napětí T.. W 238 287 358 397 
Průhyb pod kolem 2 {A   0,0635  0,0733  0,0889 0,0983 
Průhyb pod kolem 3 {B   0,0508  0,0592  0,0772  0,0857 
Max. průhyb yytzuA   0,0741 0,0853 0,1053 0,1162 
Statická bezpečnost p].A− 2,521 2,091 1,676 1,511 
 
 
 Výsledný součinitel statické bezpečnosti pro předlohový hřídel H2 se určí pomocí 
vztahu (7.10) pro všechny varianty převodových poměrů. Výsledky této kontroly jsou 
uvedeny v tabulce 6.5.  
 Při porovnávání dovolené míry bezpečnosti, kde dle [3] je dovolená míra 
bezpečnosti (1,4...1,8), a součinitele statické bezpečnosti pro předlohový hřídel, nám 







p].A = (mTqr}} − (7.10) 
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7.5. Kontrola statické bezpečnosti hnaného hřídele - H3 
 
 Hnaný hřídel je namáhán krouticím momentem a silami, které vznikají v ozubení. 
Výpočet a velikost těchto sil je uveden v kapitole 7.1. Pro výpočet reakcí, určení velikosti 
ohybových momentů, velikosti průhybu a velikosti redukovaného napětí dle metody HMH, 
byl použit program Hřídel [30]. Tento program nám taktéž vykreslil průběhy těchto 
veličin. Tyto průběhy lze vidět na obrázku 7.5.  
 Průběhy hnaného hřídele pro všechny varianty jsou si dosti podobné, liší se pouze 
ve velikosti hodnot. Je to z toho důvodu, že hřídel H3 je až na pár drobných detailů stejný 
pro všechny varianty. 
 
 
Obr. 7.5 - Průběhy zatížení hnaného hřídele H3 
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 V tabulce 7.6 jsou uvedeny hodnoty posouvajících sil, nebo-li hodnoty reakcí v 
podporách A a B, kde tyto hodnoty budou v dalších kapitolách použity pro výpočet 
trvanlivosti ložisek. V této tabulce najdeme dále maximální ohybový moment, maximální 
redukované napětí (dle metody HMH), maximální průhyb hřídele a průhyb hřídele pod 
ozubeným kolem.  
 




 Tab. 6.6 - Vybrané hodnoty pro hnaného hřídel - H3 
Hnací hřídel - H1 0,75 0,95 1,30 1,50 
Reakce v podpoře A RtuB  53 050 66 100 89 670 102 300 
Reakce v podpoře B RvuB  120 000 149 700 203 000 231 700 
Max. ohybový moment MxytzuB   12 080 15 050 20 420 23 300 
Max. redukované napětí T.. W 248 308 338 387 
Průhyb pod kolem 4 {C   0,0433  0,0539 0,0732  0,0836 
Max. průhyb yytzuB   0,1571 0,1958 0,2656 0,3032 
Statická bezpečnost p].B− 2,419 1,948 1,775 1,550 
 
 
 Výsledný součinitel statické bezpečnosti pro hnaný hřídel H3 se určí pomocí vztahu 
(7.11) pro všechny varianty převodových poměrů. Výsledky této kontroly jsou uvedeny v 
tabulce 7.4.  
 Při porovnávání dovolené míry bezpečnosti, kde dle [3] je dovolená míra 
bezpečnosti (1,4...1,8), a součinitele statické bezpečnosti pro hnaný hřídel, nám hřídele pro 








p].B = (mTqr}} − (7.11) 
VŠB-TU Ostrava, Fakulta strojní                                                   
Katedra částí a mechanismů strojů                                                                             Bc. Michal Nagy   
 
- 41 - 
7.6. Kontrola naklopení hřídelů 
  
 Při zatížené hřídele kombinací prostorového ohybu, osového zatížení a krutu 
dochází k deformacím hřídele, které nepříznivě ovlivňují záběrové vlastnosti ozubených 
kol. Z toho důvodu se provádí kontrola naklopení hřídele pod ozubenými koly a ložisky. 
 
7.6.1. Kontrola naklopení hřídelů pod ozubenými koly 
 Vypočtená hodnota naklopení hřídele pod ozubeným kolem se porovnává s 
dovolenou hodnotou, která je γF) = (3 … 7) ′. Hodnoty výsledných průhybů pod 
jednotlivými ozubenými koly byly získány pomocí programu Hřídel [30]. Z tabulky 7.7 je 
patrné, že hřídele pro všechny varianty převodových poměrů vyhovují. 
  
Obr. 7.6 - Schéma kontroly naklopení hřídele pod ozub. kolem 
Kontrola naklopení hřídele pod ozubeným kolem: 
 
 
 Tab. 7.7 - Hodnoty naklopení hřídelů pod ozubenými koly 1 - 4 
Průhyb hřídele 0,75 0,95 1,30 1,50 
Kolo 1 
{!F  0,0407 0,0438 0,0496 0,0526 {AF   0,0444 0,0477 0,0539 0,0573 γ′ 2,12 2,23 2,46 2,69 
Kolo 2 
{!F  0,0621 0,0717 0,0889 0,0983 {AF   0,0647 0,0747 0,0928 0,1026 γ′ 1,49 1,72 2,23 2,46 
Kolo 3 
{!F  0,0527 0,0614 0,0772 0,0857 {AF   0,0487 0,0568 0,0714 0,0793 γ′ 2,29 2,64 3,32 3,67 
Kolo 4 
{!F  0,0444 0,0553 0,0750 0,0856 {AF   0,0421 0,0525 0,0712 0,0813 γ′ 1,32 1,60 2,17 2,46 
 
γF)  ′ (3...7) 
γ = arctg {AF − {!F 3 + 3  ′ (7.12) 
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7.6.2. Kontrola naklopení hřídelů pod ložisky 
 Vypočtená hodnota naklopení hřídele pod ložisky se porovnává s dovolenou 
hodnotou danou výrobcem ložisek pro vybraný typ ložiska, která je γ) = (2 … 4) ′. 
Hodnoty výsledných průhybů pod jednotlivými ložisky byly získány pomocí programu 
Hřídel [30]. Z tabulky 7.8 je patrné, že hřídele pro všechny varianty převodových poměrů 
vyhovují. 
 
Obr. 7.7 - Schéma kontroly naklopení hřídele pod ložisky 
Kontrola naklopení hřídele pod ozubeným kolem: 
 
 
 Tab. 7.8 - Hodnoty naklopení hřídelů pod ložisky 
Průhyb hřídele 0,75 0,95 1,30 1,50 
Ložisko 
L1 
{! 0,00245 0,00265 0,00301 0,00321 {A   0,00235 0,00254 0,00289 0,00308 γ′ 2,75 2,97 3,38 3,60 
Ložisko 
L2 
{! 0,00277 0,00296 0,00331 0,00350 {A   0,00275 0,00294 0,00329 0,00348 γ′ 3,16 3,38 3,72 3,89 
Ložisko 
L3 
{! 0,00202 0,00247 0,00299 0,00343 {A   0,00205 0,00251 0,00303 0,00348 γ′ 2,33 2,85 3,44 3,85 
Ložisko 
L4 
{! 0,00157 0,00186 0,00276 0,00325 {A   0,00154 0,00183 0,00272 0,00320 γ′ 1,78 1,95 3,13 3,69 
Ložisko 
L5 
{! 0,00110 0,00138 0,00187 0,00213 {A   0,00124 0,00155 0,00210 0,00240 γ′ 1,34 1,68 2,27 2,59 
Ložisko 
L6 
{! 0,00123 0,00174 0,00264 0,00313 {A   0,00121 0,00172 0,00260 0,00309 γ′ 1,39 1,98 3,00 3,56 
 
γ)  ′ (2...4) 
γ = arctg {! + {A3 + 3  ′ (7.13) 
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8. Pevnostní kontrola drážkování 
 
 Pro všechny varianty přídavných převodů bude použito na základě odborné 
konzultace [14] evolventní drážkování s úhlem profilu 30 °. Je to jedno z 
nejvýhodnějších spojení hřídele s nábojem především pro sériovou a hromadnou výrobu. 
Toto spojení poskytuje možnost uložení od volně posuvných až po nalisované spoje. 
Drážkování bude provedeno se středěním na bocích a bude zde provedena kontrola 
únosnosti, tzn. kontrola tlaku !W působícího na bok jedné drážky.  
 
  
Obr. 8.1 - Přídavný převod 1,30 s naznačeným drážkováním 
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8.1. Stanovení parametrů drážkování 
 
 U všech hřídelů je použito drážkování se stejnými parametry, které jsou uvedeny v 
tabulce 8.1. Parametry důležité pro kontrolu únosnosti drážkování jsou určeny pomocí 
vztahů (8.1) až (8.4). 
 
 Tab. 8.1 - Parametry drážkování na hnacím hřídeli 
Jmenovitý průměr Modul Počet zubů   #   7#  − 
110 4 26 
 
Výpočet hlavového průměru drážkování na hřídeli: 
Výpočet hlavového průměru drážkování na náboji: 








"! =  − 0,2 ∙ O = 110 − 0,2 ∙ 4 = 109,2    (8.1) 
"A =  − 2 ∙ O = 110 − 2 ∙ 4 = 102    (8.2) 
] = "! + "A2 = 109,2 + 1022 = 105,6   (8.3) 
ℎ = "! − "A2 = 109,2 − 1022 = 3,6    (8.4) 
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8.2. Kontrola drážkování na hnacím hřídeli 
 
 Ozubené kolo 1 je spojeno s hřídelem pomocí evolventního drážkování, jehož 
parametry jsou uvedeny v tabulce 8.1. Hnací hřídel je pro všechny varianty přídavných 
převodů stejný, tzn. i drážkování je stejné. 
 U evolventního drážkování vzhledem k větší stykové ploše a záběru většího počtu 
drážek (zubů) dosaženo velké únosnosti i při střídavém charakteru krouticího momentu. 
Předpokládá se, že krouticí moment přenáší pouze polovina zubů. 
 




Velikost tlaku působícího na bok jednoho zubu: 
kde:  = 34   ...délka drážkování 
 
 Velikost obvodové síly a tlaku působící na bok jednoho zubu jsou pro všechny 
varianty uvedeny v tabulce 8.3. Dále bude provedena kontrola zda-li hodnota tlaku 
nepřesahuje dovolenou hodnotu, viz vzorec (8.7), která je závislá na způsobu uložení a 
mezi pevnosti v tahu povrchu materiálu, resp. tvrdosti povrchu drážek podle Rockwella 
HRC.  
 Spojované součásti jsou vyrobeny z materiálu 14 240.4, která jsou cementována a 
kaleny na tvrdost (62...65) HCR, a jedná se o pevné uložení. Dovolený tlak pak zjistíme z 
obrázku 8.3, převzat z [25].  
 
Z! = 2 ∙ .!0,5 ∙ 7O ∙ ]     (8.5) 
! = Z!ℎ ∙    W (8.6) 
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Obr. 8.3 - Graf pro odečtení dovoleného tlaku, [25] 
 




 Tab. 8.3 - Kontrola únosnosti evolventního drážkování   − 0,75 0,95 1,30 1,50 Z!  46 620 !  W 381 )  W 390 
 
 










!  W ≤ )  W   (8.7) 
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8.3. Kontrola drážkování na předlohovém hřídeli 
 
 Ozubené kolo 2 a 3 je spojeno s hřídelem pomocí evolventního drážkování, jehož 
parametry jsou uvedeny v tabulce 8.1. Obě tyto kola mají stejnou délku drážkování, které 
je pro obě kola stejné. Předlohový hřídel je pro všechny varianty přídavných převodů 
stejný, tzn. i drážkování je stejné.  
 
  Tab. 8.4 - Hodnoty krouticích momentů  − 0,75 0,95 1,30 1,50 .A  22 600 28 100 38 100 43 500 
 
Obvodová síla: 
Velikost tlaku působícího na bok jednoho zubu: 
kde:  = 45   ...délka drážkování 
 
 Velikost obvodové síly a tlaku působící na bok jednoho zubu jsou pro všechny 
varianty uvedeny v tabulce 8.5. Dále bude provedena kontrola zda-li hodnota tlaku 
nepřesahuje dovolenou hodnotu, viz vzorec (8.10).  
 Spojované součásti jsou vyrobeny z materiálu 14 240.4, která jsou cementována a 
kaleny na tvrdost (62...65) HCR, a jedná se o pevné uložení. Dovolený tlak pak zjistíme z 
obrázku 8.3. 
 
Kontrola únosnosti evolventního drážkování na hnacím hřídeli: 
 
 Tab. 8.5 - Kontrola únosnosti evolventního drážkování   − 0,75 0,95 1,30 1,50 Z!  32 925 40 938 55 507 63 374 !  W 203 253 343 381 )  W 390 
  
Z tabulky 8.5 je patrné, že evolventní drážkování na předlohovém hřídeli vyhovuje. 
Z! = 2 ∙ .A0,5 ∙ 7O ∙ ]     (8.8) 
! = Z!ℎ ∙    W (8.9) 
!  W ≤ )  W   (8.10) 
VŠB-TU Ostrava, Fakulta strojní                                                   
Katedra částí a mechanismů strojů                                                                             Bc. Michal Nagy   
 
- 48 - 
8.4. Kontrola drážkování na hnaném hřídeli 
 
 Ozubené kolo 4 je spojeno s hřídelem pomocí evolventního drážkování, jehož 
parametry jsou uvedeny v tabulce 8.1. Hnaný hřídel je pro všechny varianty přídavných 
převodů stejný, tzn. i drážkování je stejné. 
 
 Tab. 8.6 - Hodnoty krouticích momentů  − 0,75 0,95 1,30 1,50 .B  24 400 30 300 41 100 46 900 
 
Obvodová síla: 
Velikost tlaku působícího na bok jednoho zubu: 
kde:  = 45   ...délka drážkování 
 
 Velikost obvodové síly a tlaku působící na bok jednoho zubu jsou pro všechny 
varianty uvedeny v tabulce 8.6. Dále bude provedena kontrola zda-li hodnota tlaku 
nepřesahuje dovolenou hodnotu, viz vzorec (8.21).  
 Spojované součásti jsou vyrobeny z materiálu 14 240.4, která jsou cementována a 
kaleny na tvrdost (62...65) HCR, a jedná se o pevné uložení. Dovolený tlak pak zjistíme z 
obrázku 8.3. 
 
Kontrola únosnosti evolventního drážkování na hnacím hřídeli: 
 
 
 Tab. 8.7 - Kontrola únosnosti evolventního drážkování   − 0,75 0,95 1,30 1,50 Z!  33 009 40 990 55 601 63 447 !  W 204 253 343 382 )  W 390 
 
Z tabulky 8.7 je patrné, že evolventní drážkování na předlohovém hřídeli vyhovuje. 
Z! = 2 ∙ .B0,5 ∙ 7O ∙ ]     (8.11) 
! = Z!ℎ ∙    W (8.12) 
!  W ≤ )  W   (8.21) 
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9. Kontrola ložisek 
 
 V naprosté většině případů se ložiska dimenzují pro ekvivalentní zatížení ložiska. 
Dimenzovat ložiska pro maximální vstupní moment není příliš vhodné a to z toho důvodu, 
že by trvanlivost ložisek vycházela příliš nízká, a bylo by nutné volit ložiska příliš velká. 
 Jelikož nejsou známy parametry spektra zatížení (jsou použity nové kombinace 
motorů a převodovek v nákladních automobilech TATRA), bude proto stanovena 
trvanlivost ložisek pro maximální zatížení a otáčky při zařazeném 1. převodovém stupni.
 Trvanlivost ložisek se bude pohybovat v řádu hodin, avšak z hlediska prvotního 
posouzení ložisek oddělením vývojem konstrukce TATRA a.s. je tento způsob dostačující. 
 Konstruktéři ve firmě TATRA a.s. navrhnou ložisko dle geometrických rozměrů 
hřídelů a převodových skříní. Poté zasílají schéma převodovky a zatížení specializované 
firmě (např. TIMKEN, SKF), která provede podrobný výpočet životnosti ložisek.  
 Pro uložení hřídelů ve skříni přídavného převodu jsou použita kuželíková ložiska, 
která jsou schopna přenášet radiální i axiální zatížení. Parametry ložisek jsou voleny podle 








Obr. 9.1 - Kuželíkové ložisko [27] 
 
 Pro výpočet trvanlivosti ložiska je nutné určit ekvivalentní dynamické zatížení 
ložiska, které se určí podle vztahu (9.1) či (9.2) z [26]: 
kde: Zi   ...radiální zatížení ložiska Z"  ...axiální zatížení ložiska \ − ...součinitel axiálního zatížení  − ...výpočtový součinitel ložiska 
W = 0,4 ∙ Zi + \ ∙ Z"     9O −   Z"Zi >   (9.1) 
W = Zi      9O −   Z"Zi ≤   (9.2) 
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 Radiální zatížení ložiska Zi   je dáno radiálními silami, tedy reakcemi které byly 
určeny v kapitolách 4.3, 4.4 a 4.5, pro jednotlivé hřídele. 
 Pro určení axiálního zatížení ložiska je nutno znát způsob uložení kuželíkových 
ložisek, zády k sobě (do "O") či čely k sobě (do "X"), a směr působení axiální síly "^ . 
Pokud je nám toto známo, pak lze pomocí obrázku 9.2 určit vztahy pro výpočet velikosti 
axiálního zatížení ložiska.  
 
 
Obr. 9.2 - Určení axiálního zatížení ložiska [26] 
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Výpočet základní trvanlivosti ložiska v miliónech cyklů: 
kde:  p ...základní dynamická únosnost ložiska  = 10/3 − ...exponent rovnice trvanlivosti - pro ložiska s čárovým stykem  
 
Výpočet trvanlivosti ložiska v provozních hodinách: 
kde:   ! ...otáčky při zařazeném 1. převodovém stupni 
 
Výpočet základní trvanlivosti ložiska dle SKF v miliónech cyklů: 
kde: ! = 1 − ...součinitel spolehlivosti pro pravděpodobnost poruchy 10%  ]U  − ...součinitel teorie trvanlivosti podle SKF, určen pomocí 
programu SKF [26]  
 
Pro určení součinitele ]U  − je nutno znát následující parametry: 
- Viskózní poměr maziva: 
kde:  = 12,1  ∙ Q A ...skutečná provozní viskozita maziva pro olej 75W-90 při 
provozní teplotě 110 ℃ ! ∙ Q A ...viskozita, při které olej ještě zajišťuje správné mazání; určen 
pomocí programu SKF [26] 
- vztah: 
kde:  = 0,5 − ...součinitel znečištění maziva Wp ...mezní únavové zatížení ložiska, dáno pro každé ložisko, viz 
SKF [26] 
 
Výpočet trvanlivosti ložiska dle SKF v provozních hodinách: 
! = WD 10 k%.  (9.3) 
!$ = ! ∙ 10 ∙ 60 ℎkO (9.4) 
!Y = ! ∙ ]U ∙ ! 10 k%.  (9.5) 
 = ! − (9.6) 
 ∙ WW  − (9.7) 
!Y$ = !Y ∙ 10 ∙ 60 ℎkO (9.8) 
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 Všechny hodnoty potřebné pro výpočet trvanlivosti ložisek jsou uvedeny v tabulce 




Obr. 9.3 - Zatížení ložisek hnacího hřídele 
 
     
Obr. 9.4 - Zatížení ložisek předlohového hřídele 
 
       











































































































































































































































































































označení  p W p \ −  − ^" p Zi \⁄  − 
zatěžovací případ Z" p Zi  p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10. Závěr 
 
 Cíle stanovené na začátku diplomové práce byly splněny. Jednostupňová 
tříhřídelová přídavná převodovka pro nákladní automobil byla navržena pro 4 varianty 
přídavných převodů tak, aby vyhovovala všem zadaným parametrům. 
 Po rozboru řešení byly navrhnuty 3 varianty, z nichž na základě odborných 
konzultací ve společnosti TATRA a.s. byla vybrána nejvhodnější. Při volbě počtu zubů byl 
brán ohled na dodržení požadovaných převodových poměrů a osových vzdáleností. Šířka 
ozubení a sklon zubů byly voleny tak, aby součinitel trvání záběru kroku 45 byl mírně 
vyšší než 1. Pro zjednodušení výroby je pro všechny varianty přídavných převodů společné 
druhé soukolí. 
 Pevnostní výpočty jednotlivých soukolí byly provedeny pro maximální krouticí 
moment. Soukolí byla kontrolována v oblasti časované pevnosti podle normy DIN 3990 
metodou B. Bylo zjištěno, že nejmenší bezpečnosti jsou pro variantu přídavného převodu 
1,50 na kole 2, kde bezpečnost v ohybu QU = 0,458 a bezpečnost v dotyku Q. = 0,849. Na 
základě dlouholetých zkušeností společnosti TATRA a.s. byly tyto výsledné hodnoty shledány jako 
dostačující. 
 Kontrola hřídelů spočívala ve výpočtu statické bezpečnosti a kontrole naklopení 
hřídele pod ozubenými koly a ložisky. Nejnižší součinitel statické bezpečnosti má 
předlohový hřídel pro variantu přídavného převodu 1,50, a to pE = 1,511, což je 
dostačující. Výsledné hodnoty naklopení hřídelů pod ozubenými koly a ložisky jsou menší 
než hodnoty dovolené, tzn. hřídele vyhovují kontrole. 
 V této práci byly uskutečněny pouze orientační výpočty trvanlivosti ložisek. 
Dimenzování a kontrolní výpočty trvanlivosti ložisek v automobilovém průmyslu 
provádějí specializované firmy (TIMKEN, SKF). Při výpočtu trvanlivosti ložisek se 
využívá ekvivalentní moment na vstupu přídavné převodovky stanoven na základě 
procentuálního využití jednotlivých převodových stupňů. Toto lze například najít v normě 
DIN 3990 - část 41. V tomto případě nelze určit ekvivalentní zatížení, jelikož se jedná o 
přídavné převodovky používané v nákladních automobilech s novými kombinacemi 
motorů a převodovek jiných výrobců. Trvanlivost ložisek byla tedy vypočtena s použitím 
maximálního momentu na vstupu přídavné převodovky, díky čemuž trvanlivost ložisek 
vychází velmi malá. Tyto výsledky jsou pro společnost TATRA a.s. dostačující. 
 Navržené přídavné převodovky pro všechny varianty přídavných převodů vyhovují 
všem výpočetním kontrolám, a jsou tedy plně využitelné pro svou funkci. 
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 A.  Geometrie ozubení 
1. Přídavný převod - 0,75 
2. Přídavný převod - 0,95 
3. Přídavný převod - 1,30 
4. Přídavný převod - 1,50 
 B. Pevnostní výpočet ozubení 
1. Přídavný převod - 0,75 
2. Přídavný převod - 0,95 
3. Přídavný převod - 1,30 
4. Přídavný převod - 1,50 
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A - Geometrie ozubení 
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Příloha 5 - Geometrie ozubených kol soukolí 34 [23] 
(pro všechny varianty převodových poměrů stejné) 
P6 
B - Pevnostní výpočet ozubení 
 
1. Přídavný převod - 0,75 
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Příloha 13 - Výsledky výpočtu trvanlivosti ložisek pro hnací hřídel při maximálním 







Příloha 14 - Výsledky výpočtu trvanlivosti ložisek pro hnací hřídel při maximálním 
výkonu; výpočty realizovány firmou TIMKEN 
 
 
